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Anotace 
Tomáš ŠTÁBL 
Návrh ventilového rozvodu pro zážehový motor. 
DP, ÚADI, 2009, str. 62, obr. 27. 
 
Diplomová práce se zabývá návrhem ventilového rozvodu zážehového motoru 
pro sportovní účely. Vlastnímu návrhu předchází rozdělení a rešerše moderních 
ventilových rozvodů, popis sil působících na ventilový rozvod, rozdělení a popis 
jednotlivých částí zdvihové křivky vačky, ventilových pružin a dynamických modelů 
ventilového rozvodu.  
V práci jsou navrženy zdvihové křivky vaček se spojitým průběhem zrychlení, 
ventilové pružiny a tlumič vlastních kmitů ventilových pružin pro motor Honda 
CBR 929RR a je provedena dynamická analýza chování ventilového rozvodu. 
 
 
 
Klíčová slova: 
ventilový rozvod, vačky, ventilové pružiny, zdvihová křivka, Polydyne, dynamika 
vačkového mechanismu 
 
 
Annotation 
Tomáš ŠTÁBL 
Design of Gear Timing Mechanism for SI Engine 
MT, IAE, 2009, 62 pp., 27 fig. 
 
This master thesis is concerning the valve train proposal of the spark ignition 
engine for sports purposes. Antecedent to the actual proposal is the division and 
retrieval of the modern valve trains, the valve train acting forces description, division 
and description of the individual valve-lift curve parts , valve springs and the 
dynamic models of the valve train. 
In the thesis there are designed the valve lift curves with the continuous course 
of acceleration, valve springs and valve springs natural oscillations damper for 
engine Honda CBR 929RR. The dynamic analysis of valve train approach is 
performed. 
 
 
 
Key words: 
valve train, camshaft, valve spring, lift curve, Polydyne, dynamics valve train 
mechanism 
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Úvod 
Ventilový rozvod je jedním z hlavních podsystémů, které velmi ovlivňují 
parametry motoru. Od doby vynalezení spalovacího motoru bylo vynakládáno 
značné úsilí na jeho vývoj a zdokonalování a vzniklo mnoho různých konstrukcí. 
Požadavky na ventilové rozvody se liší dle požadavků na vlastnosti motoru. 
V současné době je jeden z nejdůležitějších požadavků pro motory osobních 
automobilů snižování emisí a spotřeby paliva, kterého lze dosáhnout snižováním 
mechanických ztrát v rozvodu a zvyšováním účinnosti motoru. Vývoj rozvodového 
mechanismu z tohoto hlediska směřuje ke zdokonalování variabilních ventilových 
rozvodů a vypínání válců. Pro splnění těchto požadavků se zdají být velmi výhodné 
elektromagneticky ovládané rozvody, které jsou však ve fázi vývoje. Na ventilové 
rozvody závodních motorů je kladen požadavek dosažení co nejvyšších otáček 
motoru, kterého lze dosáhnout snižováním hmotnosti pohybujících se dílů, nebo 
také použitím pneumatických ventilových pružin. Pneumatické zavírání je zatím 
použito jen u závodních speciálů Formule 1 a Moto GP. Zde se nabízí otázka, jestli 
motocyklové firmy někdy použijí pneumatické zavírání v produkčních sportovních 
motocyklech, které mají dnes charakter sportovního náčiní, a je zde velký 
konkurenční boj různých značek, které do svých motocyklů používají stále více 
technologie vyvinuté pro závodní nasazení. 
Předmětem diplomové práce je návrh a analýza ventilového rozvodu pro 
zážehový motor. Můj cíl je pokusit se navrhnout vačky a ventilové pružiny pro motor 
Honda CBR 929RR pro závodní použití, a dosáhnout zvýšení otáček nad maximální 
provozní otáčky sériového motoru, s cílem zvýšení výkonu motoru. Maximální 
otáčky sériového motoru jsou 11500 min-1. Základní parametry vaček jako úhel 
otevření, zdvih a časování rozvodu jsou použity z katalogu závodních vaček pro 
tento motor. Cílem je tedy návrh optimální zdvihové křivky vačky, ventilových pružin 
a posouzení dynamického chování ve vysokých otáčkách motoru, k čemuž bude 
použit program Lotus Concept Valve Train.  
 
 
         Obrázek 1 Ventilový rozvod [11]  
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1 Rozvody čtyřdobých spalovacích motorů 
 
1.1 Rozdělení rozvodů čtyřdobých spalovacích motorů 
Ventilové rozvody můžeme rozdělit podle konstrukčního řešení na rozvody 
ventilové a šoupátkové.  
Šoupátkové rozvody pracují téměř bezhlučně, nepotřebují ventilové pružiny a 
mohou mít velké průtočné průřezy, tyto rozvody se však v dnešní době příliš 
nepoužívají, protože jsou málo spolehlivé díky problémům se zadíráním šoupátek 
vlivem přehřívání.  
Ventilové rozvody jsou velmi spolehlivé, umožňují dobré utěsnění spalovacího 
prostoru a jsou jednoduché na výrobu. Ventilové rozvody můžeme rozdělit dle 
způsobu ovládání pohybu ventilu, na rozvody ovládané mechanicky, hydraulicky a 
elektromagneticky.  
 
 
 
Obrázek 2 Šoupátkový rozvod čtyřdobého motoru [10] 
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1.2 Ventilové rozvody  
1.2.1 Mechanicky ovládané ventilové rozvody 
Tyto rozvody používají vačkový hřídel, který pomocí vaček otvírá ventily. 
Ventily jsou zavírány pomocí ventilových pružin, nebo dalším vačkovým 
mechanismem v případě desmodromického rozvodu. Vačkový hřídel je poháněn od 
klikového hřídele a má poloviční otáčky. Mechanicky ovládané rozvody můžeme 
rozdělit dle počtu a umístění vačkové hřídele na SV, CIH, OHV, OHC, SOHC, 
DOHC. 
Moderní zážehové motory používají nejčastěji rozvod DOHC a čtyřventilovou 
techniku. U vysokootáčkových motorů je snahou co nejvíce snížit hmotnost 
pohybujících se dílů rozvodu. Na obrázku 4 je rozvod závodního motoru superbike 
s co nejvíce odlehčeným hrníčkovým zdvihátkem a ventily, ventily jsou vyrobeny 
z titanu. Zdvihátko slouží k zachycení bočních sil vyvolaných pohybem vačky. Na 
obrázku 3 je moderní řešení, kde je zdvihátko nahrazeno vahadlem, toto řešení má 
výhodu v nižší hmotnosti a nižším tření. 
 
 
Obrázek 3 Rozvod DOHC s vahadly motocyklového motoru BMW S 1000 RR [11] 
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Obrázek 4 Rozvod DOHC závodního motocyklového motoru s odlehčenými 
hrníčkovými zdvihátky a titanovými ventily [15] 
 
 
1.2.2 Hydraulicky ovládané ventilové rozvody (HVA - Hydraulic Valve 
Actuation): 
Tyto rozvody nepoužívají vačkovou hřídel. Ventil je otvírán hydraulickým 
okruhem, který je elektronicky řízen, a zavírán buď klasickou vinutou pružinou, nebo 
pneumaticky.  
 
 
Obrázek 5 Ventilové rozvody ovládané hydraulicky [4] 
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Tento systém může být pracovat při velmi vysokých otáčkách (15 000 min-1), za 
předpokladu dostatečně velkého tlaku v hydraulickém okruhu. Také umožňuje: 
- variabilní zdvih ventilů 
- variabilní časování ventilů 
- variabilní dobu otevření ventilů 
- variabilní rychlost dosednutí na sedla ventilů 
- variabilní rychlost otevření ventilů 
 
 
 
Obrázek 6 Možnosti řízení hydraulického ovládání ventilů [12] 
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1.2.3 Elektromagneticky ovládané ventilové rozvody (EVA - Electromagnetic 
Valve Actuation): 
Tyto rozvody také nepoužívají vačkovou hřídel. Ventil je ovládán pomocí 
elektromagnetů, které ovládají kotvu spojenou s ventilem, a je opatřen pomocnými 
vratnými pružinami. Doba otevření nebo zavření ventilu pomocí tohoto systému je 
přibližně 3 ms. Elektrická energetická náročnost (alternátor s 50% účinností) je pro 
16 ventilů asi 15 až 19 kPa střední práce mechanických ztrát (FMEP). Jsou zatím 
schopné pracovat asi do 6500 min-1. 
 
Obrázek 7 Ventilové rozvody ovládané elektromagneticky [13] 
 
Tento systém umožňuje: 
- variabilní časování ventilů 
- variabilní dobu otevření ventilů 
- stejnou rychlost dosednutí na sedla ventilů pro různé otáčky motoru 
- stejnou rychlost otevření ventilů pro různé otáčky motoru 
 
Další výhody hydraulicky a elektromagneticky ovládaných ventilů:  
- snížení spotřeby paliva (až o 15%) 
- zvýšení kroutícího momentu od nízkých otáček 
- snížení emisí NOx 
- snížení emisí HC při studeném startu a ve fázi zahřívání motoru 
- vypínání jednotlivých válců 
- řízení motoru bez použití škrtící klapky 
- odpadají ztráty a rotující hmoty vačkové hřídele a hnacího ústrojí vačkové hřídele 
- větší objemová účinnost motoru 
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2 Pneumatické zavírání ventilů  
 
Zvyšování otáček je jednou z cest zvyšování výkonu motoru. Jedním z faktorů 
limitující maximální otáčky motoru jsou ventilové pružiny, které musí zajistit 
v každém okamžiku dostatečný kontakt s vačkou. Klasické vinuté pružiny nejsou 
schopny při vysokých otáčkách dostatečně rychle zavírat ventily, jejich limit je asi 
15000 - 16000 min-1. Další jejich nevýhoda spočívá v tom, že je potřeba, aby měly 
velkou tuhost, která musí být dimenzována pro maximální otáčky, v nižších 
otáčkách je pružina předimenzována, což způsobuje ztráty.  
Ke zvýšení hranice maximálních otáček motoru lze použít pneumatické 
zavírání ventilů, které umožňuje dostatečně rychle zavírat ventily, mezi další výhody 
tohoto systému patří možnost použití „ostřejších“ vaček, možnost regulovat tlak 
plynu a tím snížit ztráty v nižších otáčkách, také umožňuje zmenšit rozměry a 
hmotnost hlavy válců (snížení těžiště – zejména u motocyklů), avšak tento systém 
je celkově těžší a složitější, protože je nutno použít kompresor nebo tlakovou 
nádobu s plynem, zpětné ventily, regulátory atd. 
 
2.1 Historie a soudobé využití 
Pneumatické pružiny použila poprvé stáj Renault v motoru F1 v sedmdesátých 
letech u svých přeplňovaných šestiválců, dnes tuto technologii používají všechny 
motory F1.  
V MotoGP se tuto technologii poprvé použila Aprilia v roce 2002, avšak tyto 
motory nebyly příliš konkurenceschopné, potom v roce 2006 začala tuto technologii 
používat Suzuki. V roce 2007 došlo v MotoGP ke změně pravidel, a to snížení 
objemu z 990cm3 na 800cm3, což mělo za následek snahy zvýšit výkon závodních 
motorů zvyšováním otáček, které způsobilo, že v roce 2008 už měly pneumatické 
zavírání ventilů všechny značky, pouze Ducati zůstala u desmodromicky 
ovládaných ventilů. 
 
 
 
2.2 Princip činnosti: 
Místo mechanické pružiny je k dříku ventilu připojen píst, který se pohybuje 
v pracovním válci. Vnitřní pracovní prostor válce je spojen potrubím s 
jednosměrným ventilem a přetlakovým ventilem. Ze zásobníku tlaku (až 30 MPa) se 
přes redukční a jednosměrný ventil přivádí plyn do pracovního válce s přetlakem 
1,5MPa. Pojistný přetlakový ventil zajišťuje, aby tlak v pracovním válci nepřekročil 
9,5 MPa.  
Během otevírání ventilu vačkou se píst v pracovním válci spolu s ventilem 
pohybuje dolů a stlačuje plyn na maximální tlak. Ventil je potom při pohybu nahoru 
zavírán tlakem plynu na píst. Systém není dokonale těsný, proto se plyn průběžně 
doplňuje ze zásobníku tlaku. Jako pracovní plyn se nejčastěji používá dusík. 
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Obrázek 8 Schéma pneumatického zavírání ventilů [6] 
(1) – vačkový hřídel 
(2) – píst 
(3) – pracovní prostor 
(4) – jednosměrný ventil 
(5) – přetlakový ventil 
(6) – redukční ventil 
(7) – zásobník tlaku (tlaková láhev) 
(8) – přívod stlačeného vzduchu  
        z kompresoru 
 
 
 
 
U systému Renault vačka tlačí nejprve na 
hrníčkové zdvihátko, které se opírá o dřík 
ventilu. Pod ním je úzký píst s těsnícím 
kroužkem, který je pomocí ventilových 
klínků spojený s dříkem ventilu. Pod pístem 
je ještě slabá pružina, která zajišťuje 
ventily, když motor neběží.  
 
 
Obrázek 9 Systém Renault s 
pomocnou pružinou [5] 
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Obrázek 10 Pneumatické zavírání s pomocnou pružinou [14] 
 
 
 
 
U moderních provedení je snahou upustit od pomocné ventilové pružiny. 
 
 
Obrázek 11 Pneumatické zavírání bez pomocné ventilové pružiny [5] 
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3 Síly působící na ventilové rozvody  
 
3.1 Síly setrvačné 
Setrvačná síla je závislá na hmotnosti pohybujících se částí a jejich zrychlení. 
Zrychlení závisí na otáčkách a profilu vačky. Maximální zrychlení a setrvačné síly 
narůstají druhou mocninou otáček motoru. 
 
 
Graf 1 Závislost maximálního zrychlení a setrvačné síly na otáčkách motoru [5] 
 
3.2 Síly ventilových pružin 
Síla ventilové pružiny musí být schopna v každém okamžiku zajistit, aby 
nedošlo k odskakování zdvihátka a ventilu od vačky, to znamená, že musí být 
v každém okamžiku větší než součet setrvačné síly a třecí síly. 
Potřebná síla ventilových pružin je tedy navrhována ve vztahu k působící 
setrvačné síle s koeficientem bezpečnosti 1,25-1,6. 
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Obrázek 12 Průběh síly pružiny, setrvačné síly a kontaktní síly v závislosti na 
otočení vačky [5] 
 
3.3 Síly třecí 
Vznikají v místech, kde se vzájemně pohybují součásti ventilového rozvodu. 
Boční síla vznikající při pohybu vačky je zachycována vedením zdvihátka, kde 
vzniká třecí síla. Dále vzniká třecí síla při pohybu dříku ventilu ve vodítku. Na 
obrázku 13 je znázorněn podíl tření ventilového rozvodu a ostatních skupin motoru 
v závislosti na otáčkách, s rostoucími otáčkami podíl rozvodů klesá. Je snahou tření 
co nejvíce snížit, například použitím kladek, které však zvyšují hmotnost 
pohybujících se částí, nebo použitím vahadel místo hrníčkových zdvihátek. 
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Obrázek 13 Podíl jednotlivých skupin motoru na tření v závislosti na otáčkách [5] 
 
3.4 Kontaktní síla mezi zdvihátkem a vačkou 
Kontaktní síla mezi zdvihátkem a vačkou je jedním ze základních parametrů 
při návrhu ventilového rozvodu. Tvoří ji rozdíl síly ventilových pružin a síly 
setrvačné, třecí. Je důležité, aby minimální kontaktní síla neklesla k nulovým 
hodnotám, čímž by ztrácelo zdvihátko kontakt s vačkou. Velikost maximální 
kontaktní síly je důležitá z hlediska namáhání vačkové hřídele, mazání a opotřebení 
vaček. 
 
3.5 Síly od tlaku plynů  
Tlaky plynů působící na zavřené ventily vyvolávají sílu, jejíž velikost se 
v průběhu pracovního taktu mění, tato síla musí být vždy menší než předpětí 
ventilových pružin. Na výfukový ventil působí tedy maximální síla při sacím zdvihu, a 
u přeplňovaných motorů na sací ventil při výfukovém zdvihu. 
Velikost síly od tlaku plynů působící na výfukový ventil [3]  
( ) ( )21214 dvsvv ddppF −−=
pi
  [ ]N  ,                                                                             (3.1) 
kde 
dv1 [m] – průměr dosedací plochy výfukového ventilu, 
dd1 [m] – průměr dříku výfukového ventilu, 
pv [Pa] – tlak plynů ve výfukovém kanálu, 
ps [Pa] – minimální tlak ve válci při sacím zdvihu. 
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Velikost síly od tlaku plynů působící na sací ventil (u přeplňovaného motoru) je 
( ) ( )22224 dvvzds ddppF −−=
pi
   
[ ]N  ,                                                                           (3.2) 
kde 
dv2 [m] – průměr dosedací plochy sacího ventilu, 
dd2 [m] – průměr dříku sacího ventilu, 
pd [Pa] – plnící tlak dmychadla, 
pvz [Pa] – minimální tlak ve válci při výfukovém zdvihu. 
 
Dynamické síly od proudících plynů působící na ventily 
U výfukového ventilu sílu od proudících plynů zachycuje vačka, u sacího ventilu tato 
síla stlačuje ventilovou pružinu, a aby nedošlo k přerušení kontaktu s vačkou musí 
platit 
)(vap FFF −<ξ  ,                                                                                                       (3.3) 
kde 
Fp [N] – okamžitá síla vyvolaná stlačením ventilové pružiny, 
Fa(v) [N] – okamžitá velikost setrvačné síly součástí rozvodového mechanismu 
redukovaná do osy ventilu, 
Fξ [N] – síla vyvolaná dynamickým účinkem proudících plynů 
( )
24
2
22 IIIs
dv
vddF ⋅⋅⋅−= ρξpiξ    [ ]N  ,                                                                           (3.4) 
kde 
ξ – součinitel charakterizující odpor ventilu proti průtoku plynu, 
ρs [kg.m-3] – měrná hmotnost proudícího média, 
vIII [m.s-1] – rychlost proudění v sedle ventilu. 
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4 Vačky 
 
4.1 Zdvihová křivka vačky 
Průtočné plochy ventilů přímo ovlivňují výměnu náplně válce. Okamžitá 
velikost průtočné plochy závisí na průměru ventilu a na plnosti zdvihové křivky. 
Velká plnost zdvihové křivky spolu s úhlem otevření ventilů může v nízkých 
otáčkách způsobovat pomalé proudění a malé rozvíření směsi, což negativně 
ovlivňuje hoření a chod motoru. S rostoucími otáčkami je velká plnost naopak 
přínosem, protože čas potřebný pro naplnění válce se zkracuje. 
Z hlediska maximální plnosti zdvihové křivky je výhodný strmě rostoucí průběh 
zdvihu ventilu, to sebou však nese nárůst zrychlení ventilu. 
 
Zdvihovou křivku ventilu lze popsat těmito základními parametry: 
- Úhel otevření ventilů. Je definován ve stupních otočení klikového hřídele, a to 
nejčastěji od konce náběhového můstku (bod P3 na obrázku 16) do počátku 
náběhového můstku (bod P9). Tato definice ovšem není pravidlem, a často 
se liší dle výrobce vaček, což je dáno i tím, že počátek zdvihové křivky nebo 
můstku je velmi špatně měřitelný. Z tohoto důvodu se používá přesnější 
definice úhlu otevření při 1mm zdvihu vačky. Úhel otevření se navrhuje 
vzhledem k požadovanému otáčkovému spektru práce motoru.  
- Maximálním zdvihem. Maximální hodnota zdvihu ventilu se volí přibližně jako 
¼ průměru talíře ventilu (v části dotyku se sedlem ventilu), přičemž větší 
zdvih už průtočnost kanálem významně nezvýší. Zdvih je také omezen 
minimální vůlí mezi pístem a ventilem. 
- Průběhem zdvihové křivky. Průběh zdvihu se navrhuje s ohledem na 
působení kinematických veličin.  
 
 
Obrázek 14 Průtočná plocha ventilu [8] 
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4.2 Hlavní části zdvihové křivky vačky 
Zdvihovou křivku vačky můžeme rozdělit na následující části. 
První část křivky je náběžný můstek, tato část je určena k prvnímu kontaktu 
zdvihátka s vačkou konstantní rychlostí a k vymezení ventilové vůle. Úhel stoupání 
můstku a otáčky vačky ovlivňují rychlost dosednutí vačky na zdvihátko, ta je 
omezena tuhostí rozvodového mechanismu. Na části můstku určené ke kontaktu se 
zdvihátkem je konstantní rychlost a nulové zrychlení, jednotlivé části jsou 
vyobrazeny na obrázku 16. Zdvih, rychlost a zrychlení na náběhovém můstku s 
mechanickým vymezením ventilové vůle je na obrázku 17. Výška můstku se volí 
s ohledem na nutnost zabezpečit, aby ke kontaktu zdvihátka s vačkou docházelo 
právě v této části za každých podmínek při tepelné dilataci hlavy motoru a částí 
ventilového rozvodu, ke které dochází při ohřátí studeného motoru na provozní 
teplotu. Zároveň nesmí při těchto změnách provozních teplot klesnout vůle mezi 
zdvihátkem a vačkou k nulovým hodnotám a následnému nedovírání ventilu, k tomu 
by docházelo při volbě příliš malé ventilové vůle a velikosti můstku. Oproti tomu 
příliš vysoký můstek nám snižuje plnost zdvihové křivky. Hodnoty se volí dle 
zkušeností a měření, závisí především na typu ventilového rozvodu a na materiálu 
hlavy.  
Další části křivky je hlavní otevírací a zavírací část, které tvoří hlavní profil 
vačky.  
Poslední část je zavírací můstek, tato část je určena k dosednutí ventilu do 
sedla ventilu konstantní rychlostí, tato dosedací rychlost by měla být maximálně 
0,5 m.s-1 při maximálních otáčkách, avšak konkrétní hodnota je dána materiálem 
použitým na sedla ventilu. Správná dosedací rychlost je důležitá, aby ventil po 
dosednutí do sedla neodskakoval. Úhel stoupání můstku volíme dle požadované 
dosedací rychlosti.  
Výšky a délky zavíracího a náběžného můstku jsou zpravidla stejné. 
 
 
Obrázek 15 Profil vačky 
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Obrázek 16 Zdvihová křivka vačky Polydyne 
Bod P1  –  Začátek náběžného můstku, začátek části s konstantním zrychlením 
Bod P2  –  Konec části můstku s konstantním zrychlením, začátek části s konstantní 
                  rychlostí 
Bod P3  –  Konec můstku, počátek otevírací části křivky 
Bod P4  –  Bod v začáteční části otevírací části křivky 
Bod P5  –  Střed otevírací části křivky 
Bod P6  –  Maximální zdvih, konec otevírací části začátek zavírací části 
Bod P7  –  Střed zavírací části křivky 
Bod P8  –  Bod v koncové části zavírací části křivky 
Bod P9  –  Začátek zavíracího můstku, části s konstantní rychlostí, konec zavírací 
                   křivky 
Bod P10 –  Konec části můstku s konstantní rychlostí, počátek části s konstantním 
                   zrychlením 
Bod P11 –  Konec zavíracího můstku 
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Obrázek 17 Zdvih, rychlost a zrychlení náběhového můstku vačky BMW s 
mechanickým vymezením ventilové vůle [5] 
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4.3 Cíle při návrhu profilu vačky: 
- Je žádoucí při návrhu dosáhnout co největší plnosti zdvihové křivky, která je 
dána plochou pod zdvihovou křivkou. 
- Maximální velikost zrychlení na přijatelné hodnotě, nejvyšší doporučené 
hodnoty se pohybují přibližně 0.025 až 0.03 mm.st-2 
- Derivace zrychlení (Jerk), jako maximum se doporučuje přibližně 0.003 až 
0.01 mm.st-3, v závislosti na max. otáčkách, požadované životnosti, chodu 
bez vibrací a hluku. 
- Také je třeba brát v úvahu velikost kontaktního tlaku mezi zdvihátkem a 
vačkou, jeho velikost závisí na kontaktní síle, šířce vačky a poloměru vačky. 
Maximální hodnota je dána materiálem vačky a zdvihátka, a také požadavky 
na minimální tloučku mazacího filmu. 
- Je třeba zabezpečit dostatečnou tloušťku olejového filmu nad zdvihátkem, 
zejména při kontaktu s vrcholem vačky. 
- Vhodná hodnota největšího poloměru profilu vačky, ta závisí na výrobních 
podmínkách. 
- Dostatečná vůle mezi ventilem a pístem. 
- Dostatečný nejmenší poloměr profilu vačkové hřídele, tento poloměr značně 
ovlivňuje kontaktní tlak a tloušťku olejového filmu, minimální hodnota je 
přibližně 2,5 mm. 
 
 
4.4 Stanovení zdvihové křivky vačky 
Vačky můžeme rozdělit do dvou základních skupin: 
- Vačky s profilem sestaveným z kruhových oblouků. Příkladem je harmonická 
vačka. Kinematické veličiny pro tuto vačku se dají vyjádřit jednoduchými 
vztahy s goniometrickými funkcemi. Tato vačka má tu nevýhodu, že průběh 
zrychlení není spojitý. Nespojité zrychlení nastává v místech, kde se na sebe 
napojují jednotlivé oblouky, z kterých se vačka skládá. Tato nespojitost má za 
následek vznik rázů, proto se tato vačka dnes nepoužívá. 
- Vačky se spojitým průběhem zrychlení. Sem patří např. Kurzova vačka, 
vačka Polydyne.  
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Obrázek 18 Kinematické veličiny vačky se spojitým průběhem zrychlení a vačky s 
profilem sestaveným z kruhových oblouků. [1] 
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Profil vačky z kruhových oblouků: 
Vačka z kruhových oblouků má svůj tvar určený středy a poloměry oblouků a 
ty jsou určeny jednoduchými vztahy, které jsou zde uvedeny pro ukázku. Tato vačka 
se již z výše uvedených důvodů nepoužívá. 
 
 
Obrázek 19 Vačka sestavená z kruhových oblouků [1] 
  
 
 
 
Vztahy pro vačku z kruhových oblouků[1]: 
Poloměr základní kružnice + ventilová vůle:  
2222 )(coscos NoSpFlNoFlNo aRRaRaR −−+±+= θθ                                                   (4.1) 
 
Poloměr oblouku můstku: 
])([2
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                                                        (4.2) 
 
Poloměr oblouku boku vačky: 
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Poloměr oblouku vrcholu vačky: 
θ
θ
cos)(
cos))((2)( 2
RRhRR
hRRRhhRRRR
FlNoFl
NoFlNoNoFl
Sp
−−−−
+−−−−−
=
                                             (4.4) 
 
Vysoké učení technické v Brně  Bc. Tomáš Štábl  
Fakulta strojního inženýrství    
   
Brno, 2009   29 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 
Zdvih: 
θcos)(2)( 22 RRaRRaaRRh FlNoFlNoNoFlNo −+−+±+−=                                        (4.5) 
 
 
 
Profil vačky se spojitým průběhem zrychlení (Polydyne): 
Při návrhu této vačky se nejčastěji využívá výpočetní techniky. Zdvihová 
funkce vačky se spojitým průběhem zrychlení je složena z několika úseků 
definovaných pomocí polynomických funkcí, ve tvaru: 
.......
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                                         (4.6) 
Můstek je tvořen dvěma těmito úseky (mezi body P1-P2 a P2-P3) a bok vačky 
jedním nebo i více těmito úseky (mezi body P3-P6 na obrázku 16)  
Polynomy jsou vypočítány pomocí okrajových podmínek na krajích úseků a 
v pomocných bodech. Polynom je definován exponenty, zatímco koeficienty jsou 
vypočítané. 
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5 Ventilové pružiny 
 
5.1 Požadavky na ventilové pružiny 
- Tuhost pružin musí být adekvátní vzhledem k maximálním provozním 
otáčkám, příliš předimenzované pružiny by měly za následek větší 
mechanické ztráty, a větší špičky kroutícího momentu v pohonu rozvodového 
mechanismu. 
- Rozměry pružin by měly odpovídat možnostem umístění v hlavě motoru. 
- Nesmí být překročeno dovolené napětí materiálu pružiny, materiály 
používané pro ventilové pružiny mají doporučené napětí v krutu při 
maximálním zdvihu okolo τ = 900 MPa. 
- Dalším důležitým parametrem je rozdíl napětí v krutu mezi napětím při 
montážním předpětí a napětím při max. zdvihu. Hodnota doporučená 
s ohledem na únavové namáhání pro ventilové pružiny spalovacích motorů je 
přibližně 500 MPa. 
- Co nejvyšší vlastní frekvence pružiny 
- Kontaktní tlak vyvozovaný na vačku na úrovni odpovídající pro použité 
materiály. 
- Stoupání závitů je voleno tak, aby vůle mezi pracovními závity byla          
0,5 - 1mm 
 
 
5.2 Výpočet vinuté pružiny: 
Vinuté pružiny jsou nejčastěji pro všechny ventily stejné, bez ohledu na jinou 
hmotnost sacích a výfukových ventilů. Pro každý ventil se používají dvě ventilové 
pružiny, celková síla pružin se rozděluje mezi vnější a vnitřní pružinu, přitom vnější 
průměr vnitřní pružiny se volí o určitou vůli menší než vnitřní průměr vnější pružiny. 
 
Hustota je ρ = 7850 kg.m-3, 
modul pružnosti ve smyku G = 79300 MPa. 
Smykové napětí v krutu lze vypočítat ze vztahu 
3
8
d
FDk
pi
τ =
 ,                                                                                                                5.1 
kde
 
F – síla pružiny, 
D – střední průměr pružiny, 
d – průměr drátu pružiny. 
 
Korekční součinitel k pro zvýšené napětí na vnitřním průměru závitu v důsledku 
zakřivení drátu 
ii
ik 615,0
44
14
+
−
−
=
 ,                                                                                                    5.2
 
kde 
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poměr vinutí i 
d
Di =
 .                                                                                                                      5.3
 
Průměr drátu pružiny 
32
piτ
FDkd =
 ,                                                                                                            5.4
 
počet činných závitů 
3
4
max
8FD
dGh
n =
 .                                                                                                            5.5
 
Celkový počet závitů je tedy nc=n+2 , protože koncové závity leží na talířku a na 
hlavě válců a nedeformují se. 
 
Tuhost pružiny lze vypočítat ze vztahu 
nD
Gd
h
F
c 3
4
8
==
 ,                                                                                                          5.6
 
síla pružiny při stlačení h 
nD
GhdF 3
4
8
=
 .                                                                                                               5.7
 
 
Vlastní frekvence pružiny 
Vlastní frekvence pružiny není nebezpečná 
v případě, pokud je nejnižší vlastní frekvence přibližně 
desetkrát větší než frekvence otáčení vačkové hřídele. 
Pokud tato podmínka není splněna, dochází 
k rozkmitání závitu pružiny, a možnosti ztráty kontaktu 
zdvihátka s vačkou. Tento problém lze řešit použitím 
pružiny s proměnným stoupáním, kuželové, nebo 
soudečkové. Tyto pružiny nemají významně vyšší 
vlastní frekvenci než lineární pružiny, avšak jejich 
vlastní frekvence se mění v závislosti na zdvihu 
pružiny, což příznivě ovlivňuje chování pružiny. 
Vhodné vlastnosti mají především kuželové pružiny, 
které byly také používány u motorů F1 před nástupem 
pneumatických pružin. Další možností eliminace 
rozkmitání závitu pružin je použití třecího tlumiče, který 
je vložený mezi vnější a vnitřní pružinu. 
 
 
Vlastní frekvenci lze určit ze vztahu 
ρpi 22 2
G
nD
df =
.
                                                                                                      5.8 
Obrázek 20 Třecí tlumič [7] 
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6 Dynamika vačkového mechanismu 
Ventilová pružina jednak drží zavřený ventil a také drží ventil v kontaktu 
s vačkou. Síla pružiny musí být tedy vždy větší než redukovaná setrvačná síla, která 
je popsaná v kapitole 3, tedy síla vačky na zdvihátko musí být v každém okamžiku 
nenulová. Kontrola silového kontaktu mezi vačkou a zdvihátkem je základní krok pří 
posuzování dynamických vlastností rozvodového mechanismu, k tomu slouží 
dynamické modely vačkových mechanismů.  
 
6.1 Jednoduchý model ventilového rozvodu 
U jednoduchého modelu ventilového rozvodu považujeme všechny části 
kromě ventilové pružiny za dokonale tuhé, tlumící účinky jsou zanedbány. 
Mechanické veličiny zredukujeme na zvolený člen mechanismu. Při redukci 
vycházíme z požadavku, že v každém okamžiku jsou kinetické a potenciální energie 
původního a redukovaného mechanismu stejné. Při redukci sil lze vycházet ze 
stejných výkonů u původního a redukovaného mechanismu [2].  
 
Redukce rozvodu na jednoduchý model [2]: 
                    
Obrázek 21 Schéma rozvodu [1]                       Obrázek 22 Jednoduchý model [2] 
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kde 
mp – hmotnost pružiny 
mv – hmotnost ventilu 
mtz – hmotnost talířku pružiny se zámky 
mt – hmotnost zdvihací tyčky 
mz – hmotnost zdvihátka 
J – moment setrvačnosti vahadla k jeho ose 
v1 – okamžitá rychlost zdvihátka 
v0 – okamžitá rychlost ventilu 
ω – okamžitá úhlová rychlost vahadla 
 
tz
ptzv
mmm
mmmm
+=
++=
1
0 3
1
                                                                                                (6.1) 
 
Rovnice kinetických energií a kinematická podmínka 
ω
ω
==
=++
a
v
b
v
vmvmJvm red
01
2
0
2
11
22
00 2
1
2
1
2
1
2
1
                                                                           (6.2) 
 
Vztah pro hmotnost redukovaného mechanismu 
2
0
1
12
0
2
0 





++=
v
v
m
v
Jmmred
ω
 ,
                                                                                    (6.3) 
 
c0 – tuhost pružiny ventilu, 
c1 – tuhost pružiny zdvihátka, 
cred – redukovaná tuhost, 
h0 – okamžitý zdvih ventilu, 
h1 – okamžitý zdvih zdvihátka, 
H0 – stlačení ventilové pružiny pro vyvození montážního předpětí, 
H1 – stlačení pružiny zdvihátka pro vyvození montážního předpětí, 
FN – síla, kterou působí vačka na zdvihátko, 
Fred – redukovaná síla na ventil. 
 
Platí tedy rovnost výkonů 
1111100000 )()( vFvhHcvhHcvF Nred ++−+−=
.                                                          
  (6.4) 
Redukovaná tuhost 
2
10 





+=
a
b
cccred
,                     
                                                                              (6.5) 
 
 
Vysoké učení technické v Brně  Bc. Tomáš Štábl  
Fakulta strojního inženýrství    
   
Brno, 2009   34 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 
 
pohybová rovnice 






+−=+ 110000 Hc
a
bHcF
a
bhchm Nredred &&
,   
                                                               (6.6) 
síla, kterou působí vačka na zdvihátko 
1
2
1
2
1100 hb
a
ch
b
a
mHcHc
b
aF redredN 





+





++= &&
.  
                                                        (6.7) 
 
 
6.2 Model ventilového rozvodu se dvěma stupni volnosti  
Aplikací modelu s dvěma stupni volnosti lze získat podrobnější informace. 
V případě uspořádání dle obrázku 21 má nejmenší tuhost zvedací tyč. Redukce 
pružných mechanismů není exaktně možná. Tlumící účinky jsou zanedbány stejně 
jako v předchozím případě. U tohoto modelu nelze již vycházet z jednoduchých 
energetických vztahů [2]. 
 
FN – síla, kterou působí vačka na zdvihátko, 
h10 -  stlačení ventilové pružiny pro vyvození montážního předpětí. 
Pohybové rovnice pro případ FN > c1 h10 jsou 
0)( 2121111 =−++ hhchchm && ,                                                                                      (6.8) 
10112222 )( hcFhhchm N −=−+&&
.     
                                                                             (6.9) 
 
 
Obrázek 23 Model s dvěma stupni volnosti [2] 
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6.3 Modely rozvodového mechanismu s více stupni volnosti 
Diskrétní modely s více stupni volnosti umožňují dokonalejší posouzení funkce 
rozvodového mechanismu. Je počítáno s tuhostí členů mechanismu, třením i 
tlumícími účinky. Vnější i vnitřní pružina je definovaná jako řetězec členů, kde každý 
člen má svoji tuhost, hmotnost a vnitřní tlumení. Je uvažována ventilová vůle, 
dosednutí ventilu do sedla. S pomocí tohoto modelu pracují veškeré výpočtové 
programy. Dynamická analýza umožňuje rozbor dynamického chování ventilové 
pružiny a připojených částí. 
 
 
 
 
 
 
Dynamický model na obrázku 24 je 
sestaven v programu Lotus Concept Valve 
Train, členy Mx mají hmotnost určenou 
redukovanou hmotností jednotlivých částí 
rozvodu, a definované tlumící účinky mezi 
každým tímto členem a základním tělesem, 
které vyjadřující tlumící účinky v uložení.  
Tyto členy jsou spojeny tlumícími a 
pružícími prvky Lx, které vyjadřují tuhost a 
vnitřní tlumení. Některé tyto prvky jsou 
nastaveny tak, aby nepřenášely tahové 
zatížení, tedy aby umožňovaly ztrátu 
kontaktu, například mezi vačkou a 
zdvihátkem, ventilem a sedlem ventilu.  
Člen L1 je člen definující kontakt 
vačkové hřídele se zdvihátkem. Jeho tuhost 
je nelineární v závislosti na jeho deformaci, 
nepřenáší tahové zatížení a umožňuje vůli 
mezi vačkou a zdvihátkem. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obrázek 24 Dynamický model 
rozvodového mechanismu 
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7 Návrh ventilových rozvodů 
7.1 Návrh vačky se spojitým průběhem zrychlení 
Pro navrhnuté zdvihové funkce vaček se spojitým průběhem zrychlení budou 
spočítány kinematické veličiny, plnost zdvihových křivek a další parametry. 
 
7.1.1 Parametry pro návrh závodních vaček 
Parametry vačky budou navrženy pro motor Honda CBR 929RR. Návrhové 
hodnoty vycházejí z katalogových hodnot vaček určených pro závodní použití [9], 
kde je kladen důraz na maximální výkon motoru. V porovnání s vačkou sériového 
motoru byl zvětšen její zdvih, a to u sací vačky z 8,7 mm na 9,14 mm a u výfukové 
z 8,25 mm na 8,94 mm. Dále byl zvětšen úhel otevření, u sací vačky z 240° na 254° 
a u výfukové vačky z 240° na 248°, tyto hodnoty jsou p ři 1 mm zdvihu vačky. 
Zvětšení úhlu otevření je žádoucí při zvýšení maximálních otáček nad maximální 
otáčky sériového motoru z důvodu vyplachování válce. Sériový motor má maximální 
otáčky omezeny na 11500 min-1.  
 
        Sací vačka Výfuková vačka 
  
   
Závodní Sériová Závodní Sériová 
Úhel otevření při 1mm zdvihu 
ventilu 254° 240° 248° 240° 
(ve stupních otočení klikové 
hřídele)     
Zdvih vačky      9,14 mm 8,7mm 8,94 mm 8,25 mm 
Zdvih ventilu      8,99 mm 8,54 mm 8,74 mm 7,98 mm 
Ventilová vůle      0,15 mm 0,16 mm 0,20 mm 0,27 mm 
Časování - maximální zdvih 102° za HÚ  
 
104° p řed HÚ 
 
Tabulka 1 Parametry pro návrh závodních vaček a parametry sériových vaček 
 
Volba rozměrů můstků: 
 Sací vačka Výfuková vačka 
Výška 0,15 mm 0,20 mm 
Stoupání 0.012 mm.st-1 0.012 mm.st-1 
Tabulka 2 Volba rozměrů můstků 
7.1.2 Návrh zdvihových křivek sací a výfukové vačky 
Zdvihová křivka 1 je navrhnuta s ohledem na velkou plnost zdvihové křivky, ale 
při zachování co nejnižších hodnot zrychlení a derivace zrychlení. Druhý návrh 
zdvihová křivka 2 je navrhnuta s cílem snížit maximální záporné zrychlení, čímž by 
se mohly snížit požadavky na pružiny a zvýšit mezní otáčky. 
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V tabulce 3 jsou uvedeny exponenty polynomů a vypočítané koeficienty dle vzorce 
4.6 pro okrajové podmínky zadané na krajích úseků a v pomocných bodech, pro 
každý úsek zdvihové křivky vačky dle rozdělení na obrázku 16. 
Úsek 1 (bod P1-P2)           
Exponenty polynomu: 0, 1, 2         
Koeficienty             
Zdvih 9,50520 3,41760 0,30720 
   
Rychlost 0 0,21360 0,03840 
   
Zrychleni 0 0 0,00240 
   
Jerk 0 0 0 
   
Úsek 2 (bod P2-P3)           
Exponenty polynomu: 0, 1           
Koeficienty             
Zdvih 1,03800 0,19200 
    
Rychlost 0 0,01200 
    
Zrychleni 0 0 
    
Jerk 0 0 
    
Úsek 3 (bod P3-P6)           
Exponenty polynomu: 0, 2, 8, 14, 20, 26         
Koeficienty             
Zdvih 9,14000 -0,615071 0,234819.10-4 -0,881906.10-10 -0,283562.10-13 0,255438.10-22 
Rychlost 0 -0,0768839 0,117409.10-4 -0,771668.10-10 -0,354452.10-13 0,415087.10-22 
Zrychleni 0 -0,00480525 0,513666.10-5 -0,626980.10-10 -0,420912.10-13 0,648574.10-22 
Jerk 0 0 0,192625.10-5 -0,470235.10-10 -0,473526.10-13 0,972861.10-22 
Úsek 4 (bod P6-P9)           
Exponenty polynomu: 0, 2, 8, 14, 20         
Koeficienty             
Zdvih 9,14000 -0,615071 0,234819.10-4 -0,881980.10-10 -0,283554.10-13 
 
Rychlost 0 -0,0768839 0,117409.10-4 -0,771733.10-10 -0,354443.10-13 
 
Zrychleni 0 -0,00480525 0,513667.10-5 -0,627033.10-10 -0,420901.10-13 
 
Jerk 0 0 0,192625.10-5 -0,470275.10-10 -0,473513.10-13 
 
Úsek 5 (bod P9-P10)           
Exponenty polynomu: 0, 1, 2, 3         
Koeficienty             
Zdvih 1,03800 -0,19200 -0,716983.10-14 0,516745.10-15 
  
Rychlost 0 -0,01200 -0,896229.10-15 0,968897.10-16 
  
Zrychleni 0 0 -0,560143.10-16 0,121112.10-16 
  
Jerk 0 0 0 0,756950.10-18 
  
Úsek 6 (bod P10-P11)           
Exponenty polynomu: 0, 1, 2         
Koeficienty             
Zdvih 9,50520 -3,41760 0,30720 
   
Rychlost 0 -0,21360 0,03840 
   
Zrychleni 0 0 0,00240 
   
Jerk 0 0 0 
   
Tabulka 3 Koeficienty a exponenty polynomů každého úseku zdvihové křivky sací 
vačky 
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Graf 2 Zdvihová křivka 1 sací vačky a ventilu. Zdvih vačky je vyznačen modře, zdvih 
ventilu černě 
 
Graf 3 Rychlost sací vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
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Graf 4 Zrychlení sací vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
 
Graf 5 Jerk sací vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
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Graf 6 Zdvihová křivka 1 výfukové vačky a ventilu. Zdvih vačky je vyznačen modře, 
zdvih ventilu černě 
 
Graf 7 Rychlost výfukové vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
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Graf 8 Zrychlení výfukové vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
 
Graf 9 Jerk výfukové vačky a ventilu zdvihové křivky 1 
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Graf 10 Zdvih sacího a výfukového ventilu zdvihové křivky 1, střih ventilů. Zdvih 
sacího ventilu je vyznačen modrou, výfukového oranžovou. 
 
 
 
Graf 11 Zdvih sacího a výfukového ventilu zdvihové křivky 2, střih ventilů. Zdvih 
sacího ventilu je vyznačen modrou, výfukového oranžovou. 
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Vypočítané parametry pro zdvihovou křivku 1 a 2 
Zdvihová křivka 1 Sací vačka Výfuková vačka 
Úhel otevření (při 0 mm zdvihu  
ventilu / vačky) 306° / 356° 304° / 372° 
Maximální rychlost ventilu/vačky 
 
0,206390  
mm.st-1 
0,202717  
mm.st-1 
Maximální zrychlení ventilu/vačky 0,014674  
mm.st-2 
0,013157  
mm.st-2 
Minimální zrychlení ventilu/vačky -0,004805 
mm.st-2 
-0,004914 
mm.st-2 
Maximální Jerk ventilu/vačky 
 
0,004647  
mm.st-3 
0,004253  
mm.st-3 
Plnost zdvihové křivky ventilu/vačky 756,50 / 780,67 
mm.st 
719,75 / 752,52 
mm.st 
Minimální poloměr profilu vačkové hřídele 9,94 mm 9,54 mm 
Maximální poloměr profilu vačkové hřídele 66,42 mm 61,62 mm 
Velikost střihu ventilů 
  
90° 
Plocha střihu ventilů 
  
85,25 mm.st 
Plnost zdvihové křivky ku ideální obdélníkové 
zdvihové křivce 56,9% 56,0% 
Tabulka 4 Vypočítané parametry pro zdvihovou křivku 1 
Zdvihová křivka 2 Sací vačka Výfuková vačka 
Úhel otevření (při 0 mm zdvihu  
ventilu / vačky) 302° / 352° 294° / 360° 
Maximální rychlost ventilu/vačky 0,217222  
mm.st-1 
0,213055  
mm.st-1 
Maximální zrychlení ventilu/vačky 0,021125  
mm.st-2 
0,019555  
mm.st-2 
Minimální zrychlení ventilu/vačky -0,004190 
mm.st-2 
-0,004630 
mm.st-2 
Maximální Jerk ventilu/vačky 0,007981  
mm.st-3 
0,007264  
mm.st-3 
Plnost zdvihové křivky ventilu/vačky 798,35 / 822,45 
mm.st 
729,85 / 761,62 
mm.st 
Minimální poloměr profilu vačkové hřídele 9,72 mm 9,73 mm 
Maximální poloměr profilu vačkové hřídele 87,2 mm 82,4 mm 
Velikost střihu ventilů 
  
84° 
Plocha střihu ventilů 
  
98,15 mm.st 
Plnost zdvihové křivky ku ideální obdélníkové 
zdvihové křivce 60,0% 58,9% 
Tabulka 5 Vypočítané parametry pro zdvihovou křivku 2 
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7.2 Návrh ventilových pružin 
 
7.2.1 Hodnoty pro výpočet 
Ventilové pružiny budou navrhnuty pro motor CBR 929RR s vačkami s výše 
uvedeným profilem, a s požadavkem na co největší sílu pružin pro dosažení vyšších 
otáček, při zachování rozměrů vhodných pro montáž do hlavy válců. Pro návrh je 
třeba znát hmotnosti jednotlivých částí ventilového rozvodu, tyto součásti byly 
zváženy a jejich hmotnosti jsou uvedeny v tabulce 6. 
 
Hrníčkové zdvihátko 16,69 g 
Sací ventil 26,56 g 
Výfukový ventil 21,15 g 
Talířek pružiny 7,31 g 
Vnější pružina 25,72 g 
Vnitřní pružina 10,14 g 
Zajišťovací zámky 0,52 g 
Seřizovací podložka 0,60 g 
Tabulka 6 Hmotnosti částí rozvodu 
 
 
Obrázek 25 Části ventilového rozvodu motoru Honda CBR 929RR 
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Pružiny budou navrhnuty s rozměry pro motor Honda, na kterém bylo provedeno 
měření pro návrh montážních rozměrů pružin, naměřené hodnoty jsou v tabulce 7. 
 Vnější pružina Vnitřní pružina 
 Maximální vnější průměr 23 mm  
 Montážní výška 32,9 mm 29,6 mm 
 Minimální vnitřní průměr  11,1 mm 
Tabulka 7 Naměřené hodnoty 
 
Obrázek 26 Hlava motoru CBR 929RR 
7.2.2 Návrh ventilových pružin 
Pružiny jsou navrhnuty pro maximální tuhost s dodržením maximálních 
zástavbových rozměrů a materiálových vlastností pružinové oceli. Cílem je pokusit 
se navrhnout pružiny pro navržené vačky pro otáčky 15000 min-1. Dle výpočtu 
pomocí jednoduchého modelu popsaného v kapitole 6.1 vychází síla pružin 
dostatečně velká, síla pružin a setrvačné síly pro sací vačku jsou zobrazeny v grafu 
12 a 13. Mezní otáčky dle tohoto výpočtu vychází 15530 min-1. Vlastní frekvence 
pružin je však příliš nízká, pro dokonalejší posouzení funkce rozvodového 
mechanismu je třeba provést rozbor dynamického chování rozvodu. 
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Vypočítané parametry lineárních pružin: 
 
Vnější 
pružina 
Vnitřní 
pružina 
Montážní délka 32,9 mm 29,6 mm 
Vnější průměr 23 mm 15,5 mm 
Vnitřní průměr 16,2 mm 11,1 mm 
Průměr drátu 3,4 mm 2,2 mm 
Vůle mezi závity při maximálním zdvihu 0,9 mm 1 mm 
Nejvyšší smykové napětí v krutu při maximálním 
zdvihu τ 
915 MPa 895 MPa 
Rozdíl napětí v krutu při montážním předpětí a 
napětí při max. zdvihu 515 MPa 500 MPa 
Hmotnost pružiny 30,22 g 11,22 g 
Celkový počet závitů 6,9 9 
Tabulka 8 Vypočítané parametry lineárních pružin 
Vnější pružina 
               Deformace 
 
Nezatížená Montážní Střední V maximálním 
zdvihu ventilu 
Délka 39,9 mm 32,9 mm 28,9 mm 23,91 mm 
Síla  249,2 N 391,9 N 570 N 
Tuhost  35,7 N.mm-1 35,7 N.mm-1 35,7 N.mm-1 
Napětí  400 MPa 629 MPa 915 MPa 
Počet činných závitů  4,9 4,9 4,9 
Vlastní frekvence  644,2 Hz 644,2 Hz 644,2 Hz 
Vnitřní pružina 
                Deformace 
 
Nezatížená Montážní Střední V maximálním 
zdvihu ventilu 
Délka 36,7 mm 29,6 mm 25,6 mm 20,6 mm 
Síla  99,3 N 155,2 N 225 N 
Tuhost  14 N.mm-1 14 N.mm-1 14 N.mm-1 
Napětí  395 MPa 617 MPa 895 MPa 
Počet činných závitů  7 7 7 
Vlastní frekvence  632,3 Hz 632,3 Hz 632,3 Hz 
Tabulka 9 Vypočítané parametry lineárních pružin 
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Graf 12 Setrvačná síla a síla lineárních pružin pro otáčky 15 000 min-1 a zdvihovou 
křivku 1. Setrvačná síla je vyznačena modrou, síla pružin černou. 
 
 
Graf 13 Setrvačná síla a síla lineárních pružin pro otáčky 15 000 min-1 a zdvihovou 
křivku 2. Setrvačná síla je vyznačena modrou, síla pružin černou. 
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Pro porovnání vlastností pružin jsou navrženy i pružiny s proměnným stoupáním. 
Vypočítané parametry pružin s proměnným stoupáním: 
 
Vnější 
pružina 
Vnitřní 
pružina 
Montážní délka 32,9 mm 29,6 mm 
Vnější průměr 23 mm 15,5 mm 
Vnitřní průměr 16,3 mm 11,1 mm 
Průměr drátu 3,35 mm 2,2 mm 
Vůle mezi závity při maximálním zdvihu 0,63 mm 0,42 mm 
Nejvyšší smykové napětí v krutu při maximálním 
zdvihu τ 
904 MPa 895 MPa 
Rozdíl napětí v krutu při montážním předpětí a 
napětí při max. zdvihu 520 MPa 530 MPa 
Hmotnost pružiny 30,13 g 11,55 g 
Celkový počet závitů 7,1 9,3 
Tabulka 10 Vypočítané parametry pružin s proměnným stoupáním 
Vnější pružina 
               Deformace 
 
Nezatížená Montážní Střední V maximálním 
zdvihu ventilu 
Délka  32,9 mm 28,9 mm 23,91 mm 
Síla  229,7 N 362,8 N 540 N 
Tuhost  32,3 N.mm-1 34,3 N.mm-1 36,7 N.mm-1 
Napětí  384 MPa 608 MPa 904 MPa 
Počet činných závitů  5,1 4,8 4,5 
Vlastní frekvence  610,5 Hz 648,4 Hz 695,8 Hz 
Vnitřní pružina 
               Deformace 
 
Nezatížená Montážní Střední V maximálním       
 zdvihu ventilu 
Délka 36,4 mm 29,6 mm 25,6 mm 20,6 mm 
Síla  91,7 N 148,0 N 225 N 
Tuhost  13,5 N.mm-1 14,7 N.mm-1 16,2 N.mm-1 
Napětí  365 MPa 589 MPa 895 MPa 
Počet činných závitů  7,3 6,7 6,1 
Vlastní frekvence  609,2 Hz 663,5 Hz 731,4 Hz 
Tabulka 11 Vypočítané parametry pružin s proměnným stoupáním 
Vysoké učení technické v Brně  Bc. Tomáš Štábl  
Fakulta strojního inženýrství    
   
Brno, 2009   49 
DIPLOMOVÁ PRÁCE 
7.3 Dynamická analýza chování rozvodu 
K posouzení dynamického chování rozvodu pomocí modelu popsaného 
v kapitole 6.3 bude použit program Lotus Concept Valve Train. 
Vůle mezi zdvihátkem a vačkou byla pro výpočet nastavena na 0,1 mm, což 
vychází z předpokladu, že se po ohřátí motoru ventilová vůle zmenší, a vačka se 
bude dostávat do kontaktu se zdvihátkem na náběhovém můstku, jak je popsáno 
v kapitole 4.2. 
Jako parametry pro posouzení chování rozvodu jsou použity hodnoty 
minimální kontaktní síly vačky a zdvihátka, maximální dosedací síly ventilu do sedla, 
maximálního zdvihu a odskoku ventilu v závislosti na otáčkách, které jsou dále 
vyobrazeny v grafech. Vliv kmitání závitů pružin lze vyhodnocovat především 
z hodnot maximální a minimální síly pružiny v závislosti na otáčkách.  
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Obrázek 27 Kmitání jednotlivých závitů vnější pružiny v závislosti na otočení vačky 
při různých otáčkách, pro zdvihovou křivku 2 a lineární pružinu. Modrou barvou je 
vyznačen zdvih talířku pružiny, černou zdvih jednotlivých závitů. V montážním stavu 
je vzdálenost závitů pružiny 5,5 mm 
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Graf 14 Minimální kontaktní síla vačky a zdvihátka v závislosti na otáčkách, pro 
zdvihovou křivku 1 a vnější pružinu lineární, vnitřní s proměnným stoupáním 
 
Graf 15 Maximální zdvih ventilu v závislosti na otáčkách, pro zdvihovou křivku 1 a 
vnější pružinu lineární, vnitřní s proměnným stoupáním 
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Graf 16 Minimální kontaktní síla vačky a zdvihátka v závislosti na otáčkách, pro 
zdvihovou křivku 2 a lineární pružiny 
 
Graf 17 Maximální zdvih ventilu v závislosti na otáčkách, pro zdvihovou křivku 2 a 
lineární pružiny 
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Graf 18 Maximální síla dosednutí ventilu do sedla, pro zdvihovou křivku 2 a lineární 
pružiny 
 
Graf 19 Odskok ventilu po dosednutí do sedla, pro zdvihovou křivku 2 a lineární 
pružiny 
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Graf 20 Minimální kontaktní síla vačky a zdvihátka, pro zdvihovou křivku 1 a vnější 
lineární pružinu s tlumičem, vnitřní s proměnným stoupáním 
 
Graf 21 Maximální kontaktní síla vačky a zdvihátka, pro zdvihovou křivku 1 a vnější 
lineární pružinu s tlumičem, vnitřní s proměnným stoupáním 
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Graf 22 Odskok ventilu po dosednutí do sedla, pro zdvihovou křivku 1 a vnější 
lineární pružinu s tlumičem, vnitřní s proměnným stoupáním 
 
Graf 23 Maximální zdvih ventilu v závislosti na otáčkách, pro zdvihovou křivku 1 a 
vnější lineární pružinu s tlumičem, vnitřní s proměnným stoupáním 
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 Otáčky první 
ztráty kontaktu 
zdvihátka s 
vačkou 
Otáčky 
definitivní 
ztráty kontaktu 
zdvihátka s 
vačkou 
Předběžný 
výpočet 
Zdvihová křivka 1 a lineární pružiny 15551 min-1 - 
Zdvihová křivka 1 a pružiny s 
proměnným stoupáním 15144 min
-1
 - 
Zdvihová křivka 1 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
15144 min-1 - 
Zdvihová křivka 2 a lineární pružiny 15296 min-1 - 
Zdvihová křivka 2 a pružiny s 
proměnným stoupáním 14844 min
-1
 - 
Zdvihová křivka 2 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
15244 min-1 - 
Dynamická 
analýza 
Zdvihová křivka 1 a lineární pružiny 11830 min-1 13270 min-1 
Zdvihová křivka 1 a pružiny s 
proměnným stoupáním 10720 min
-1
 12755 min-1 
Zdvihová křivka 1 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
13390 min-1 13390 min-1 
Zdvihová křivka 2 a lineární pružiny 11370 min-1 13230 min-1 
Zdvihová křivka 2 a pružiny s 
proměnným stoupáním 10870 min
-1
 12550 min-1 
Zdvihová křivka 2 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
10870 min-1 12280 min-1 
Dynamická 
analýza, 
pružina 
s použitím 
tlumiče  
Zdvihová křivka 1 a lineární pružiny 13600 min-1 13600 min-1 
Zdvihová křivka 1 a pružiny s 
proměnným stoupáním 12930 min
-1
 12930 min-1 
Zdvihová křivka 1 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
13600 min-1 14195 min-1 
Zdvihová křivka 2 a lineární pružiny 12900 min-1 13130 min-1 
Zdvihová křivka 2 a pružiny s 
proměnným stoupáním 13130 min
-1
 13130 min-1 
Zdvihová křivka 2 a vnější pružina 
lineární, vnitřní s proměnným 
stoupáním 
13130 min-1 13130 min-1 
Tabulka 12 Výsledky pro sací vačku 
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7.4 Návrh třecího tlumiče kmitů pružiny 
Z výsledků analýzy dynamického chování pružin vyplývá, že vlastní kmitání 
závitů pružiny způsobuje snížení její přítlačné síly. Tento problém se pokusím řešit 
třecím tlumičem. Tlumič bude tvořit válcové pouzdro, které bude nasazeno na vnější 
pružinu a zajištěno proti pohybu. Výška tohoto pouzdra bude 2/3 výšky pružiny při 
polovičním zdvihu ventilu. Tlumící účinky budou v modelu dle obrázku 24 vyjádřeny 
nastavením tlumících prvků mezi členy M6-M9 a základním tělesem, tedy budou 
tlumeny 2/3 pracovních závitů pružiny. V tabulce 13 jsou uvedeny výsledky pro 
různé hodnoty tlumení, nejoptimálnější hodnota tlumení pro zdvihovou křivku 1 a 
lineární pružiny je 5,0 N.s.m-1. Výsledky analýz s použitím tlumiče v tabulce 12 jsou 
počítány s nejoptimálnější hodnotou tlumení, která je pro každou kombinaci 
zdvihové křivky a pružiny jiná. 
 
 
Tlumení  0  N.s.m-1 
4,0 
N.s.m-1 
4,5 
N.s.m-1 
5,0 
N.s.m-1 
5,5 
N.s.m-1 
6,0 
N.s.m-1 
Otáčky první 
ztráty kontaktu 
11830 
min-1 
13471 
min-1 
13518 
min-1 
13600 
min-1 
13490 
min-1 
13410 
min-1 
Tabulka 13 Vliv tlumení na otáčky ztráty kontaktu zdvihátka s vačkou pro zdvihovou 
křivku 1 a lineární pružiny 
 
 
 
7.5 Mezní otáčky ventilového rozvodu 
Nejčastěji jsou za mezní otáčky motoru z hlediska rozvodů brány otáčky, kdy 
zdvihátko ztratí kontakt s vačkou, to znamená, kdy je nejmenší kontaktní síla rovna 
nule. Avšak z grafů 14 až 23 je patrné, že rozvod pracuje správně a bez 
odskakování ventilu od sedla i ve vyšších otáčkách, zpravidla do určité hodnoty 
vzdálenosti vačky a zdvihátka při ztrátě kontaktu, tuto hodnotu lze určit 
z maximálního zdvihu ventilu a pro tento rozvod vychází přibližně 0,05 mm. Při 
větších vzdálenostech již zdvihátko prudce naráží do vačky, ventil naráží do sedla a 
odskakuje, jak je vidět na grafech maximální kontaktní síly vačky, síly dosednutí do 
sedla a velikosti odskoku ventilu. Důležitá je také kontrola minimální vůle mezi 
ventilem a pístem, aby zde nedocházelo ke kontaktu. 
Například firma Ricardo, která navrhnula rozvodový mechanismus závodního 
motoru superbike Petronas FP1 uvádí, že docílili ztráty kontaktu zdvihátka s vačkou 
do 0,2 mm pro otáčky do 17000 min-1.  
Je zřejmé, že v tomto režimu pracuje rozvod na hranici možností a bez 
bezpečnostní rezervy, předpokládá se tedy jen u závodních motorů, kde jsou 
kladeny menší požadavky na životnost. 
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Závěr 
Cílem diplomové práce je návrh a analýza ventilového rozvodu pro zážehový 
motor. Vlastnímu návrhu předchází rozdělení rozvodů a rešerše, ta je zaměřena na 
moderní ventilové rozvody, především na pneumatické zavírání ventilů. Dále jsou 
popsány síly působící na ventilový rozvod, rozdělení a popis jednotlivých částí 
zdvihové křivky vačky, ventilových pružin a dynamických modelů ventilového 
rozvodu, tímto byly splněny všechny body zadání. 
Návrh je zpracován pro motocyklový motor Honda CBR 929RR pro závodní 
použití, s požadavkem na zvýšení maximálních provozních otáček s cílem zvýšení 
výkonu motoru. Navržené vačky mají oproti sériovým vačkám zvětšený zdvih a úhel 
otevření a pro tyto parametry jsou navrženy dvě varianty zdvihových křivek. Pružiny 
jsou navrhnuty s ohledem na maximální tuhost s dodržením rozměrů vhodných pro 
montáž do hlavy válců motoru. Maximální otáčky sériového motoru jsou   
11500 min-1, a můj cíl byl pokusit se navrhnout profil vaček a ventilové pružiny 
umožňující co nejvyšší otáčky motoru bez ztráty kontaktní síly zdvihátka a vačky, 
prvotní předpoklad dosažení otáček 15000 min-1 se ukázal pro hmotnosti ventilů a 
zdvihátek tohoto motoru jako nereálný.  
Určujícím parametrem silového působení pohybujících se hmot rozvodu je 
zrychlení, které je závislé na tvaru zdvihové křivky. Zrychlení ventilu a vačky je 
zobrazeno v grafech 4 a 8. Zrychlení v kladné části grafu určuje sílu zachycovanou 
vačkou. Toto zrychlení je dáno průběhem zdvihu od počátku otevírací křivky (bod 
P3 na obrázku 16) po inflexní bod křivky, tedy čím strmější je progresivní nárůst 
zdvihové křivky v této části, tím více roste kladné zrychlení (síla zachycovaná 
vačkou), zvětšuje se plnost zdvihové křivky a také se snižuje maximální zrychlení 
v záporné části křivky. Záporné zrychlení určuje setrvačnou sílu zachycovanou 
ventilovou pružinou, jak je patrné z grafu 12 a 13, a je dané průběhem zdvihové 
křivky od jejího inflexního bodu do bodu maximálního zdvihu P6.  
Zrychlení je určující parametr silového působení, a jeho derivace - jerk určuje 
strmost nárůstu zrychlení, tedy silové působení v čase. Některé zdroje uvádí, že 
jeho hodnota určuje amplitudy vlastních kmitů rozvodu. Při požadavku na co 
nejmenší kmitání závitů pružin a malý hluk rozvodu je žádoucí spojitá derivace 
zrychlení.  
Zrychlení a plnost zdvihové křivky je ovlivněna také velikostí stoupání 
náběžného a zavíracího můstku. Při větším stoupání klesají hodnoty zrychlení 
v první části otevírací křivky a roste plnost křivky, ale také vzrůstá náběžná rychlost 
vačky na zdvihátko a rychlost dosednutí ventilu do sedla. Dosedací rychlost závisí 
na použitém materiálu ventilu a sedla, a volí se zpravidla 0,5 m.s-1 při maximálních 
otáčkách. Stoupání můstku zdvihových křivek bylo zvoleno 0.012 mm.st-1, což 
odpovídá dosedací rychlosti 0,5 m.s-1 při otáčkách motoru 14000 min-1. Jako 
zajímavost lze uvést výsledky z testování motoru superbike Petronas firmou 
Ricardo, kde uvádí, že titanové ventily by mohly mít problémy s pevností dříku při 
dosedací rychlosti nad 4 m.s-1, a byla použita dosedací rychlost 2 m.s-1 při otáčkách 
16500 min-1. 
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Zdvihová křivka 1 byla navržena jako kompromis pro co nejnižší hodnoty 
zrychlení v kladném i záporném směru a pro co nejnižší derivaci zrychlení. 
Z hlediska hodnot zrychlení a jeho derivace se jedná o nejideálnější možnou křivku 
pro daný zdvih, úhel otevření, výšku a stoupání můstku. Zdvihová křivka 2 byla 
navrhnuta za účelem zvětšení plnosti křivky a také zmenšení záporného zrychlení, 
které určuje sílu zachycovanou pružinami, avšak na úkor zvýšení kladného 
zrychlení a jeho derivace. Maximální setrvačná síla zachycovaná pružinou byla sice 
zmenšena, avšak minimální kontaktní síla se také zmenšila, jak je vidět při 
porovnání grafů 12 a 13.  
V tabulce 12 je možno porovnat výsledky pro zdvihové křivky 1 a 2 s různými 
pružinami. Nejlepších výsledků bylo dosaženo se zdvihovou křivkou 1, vnější 
pružinou lineární a vnitřní s proměnným stoupáním, o něco nižších otáček se 
zdvihovou křivkou 2 a lineárními pružinami, v obou případech by ještě došlo ke 
zlepšení s použitím třecího tlumiče. Při akceptování ztráty kontaktní síly a použitím 
tlumiče by se maximální otáčky motoru mohly přiblížit k 15700 min-1. Maximální 
otáčky se zdvihovou křivkou 2 jsou sice nižší, ale má větší plnost než křivka 1, takže 
prozatím nelze jednoznačně určit, která varianta by byla výhodnější, z hlediska 
proudění, rozvíření směsi, plnění válce a tedy výkonu a průběhu kroutícího 
momentu motoru. To by bylo možné určit například z výpočtu pomocí modelu 
sacího potrubí. Dynamická analýza výfukové vačky a pružin vychází příznivěji než 
sací, z důvodu nižší hmotnosti výfukového ventilu a nižšího zdvihu vačky. 
Z uvedených výsledků je patrné, že jedním z hlavních omezujících faktorů 
vinutých ventilových pružin pro dosažení maximálních otáček je kmitání závitů 
pružin, které snižuje jejich přítlačnou sílu. Tento problém vzniká u motorů, kde 
frekvence otáčení vačkové hřídele je vyšší než 1/10 vlastní frekvence pružiny, 
ovšem moderní zážehové motory tuto hranici překračují, především vysokootáčkové 
motory motocyklové. Vlastní frekvence navržených pružin je 600 - 700 Hz, tedy 
frekvence otáčení vačkové hřídele překročí 1/10 vlastní frekvence pružiny při 
otáčkách motoru 7200 min-1. Pro potlačení tohoto problému je třeba zamezit tomuto 
rezonančnímu kmitání. Jako řešení byl navržen třecí tlumič, pomocí kterého lze 
dosáhnou vyšších otáček. Nejefektivnějším řešením by bylo použití pneumatických 
ventilových pružin, které tento problém zcela vyřeší. 
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Seznam použitých zkratek a symbolů 
 
HÚ  horní úvrať 
   
c [N.mm-1] tuhost pružiny 
c0 [N.mm-1] tuhost pružiny ventilu 
c1 [N.mm-1] tuhost pružiny zdvihátka 
cred [N.mm-1] redukovaná tuhost 
D [mm] střední průměr pružiny 
d [mm] průměr drátu pružiny 
dd1 [m] průměr dříku výfukového ventilu 
dd2 [m] průměr dříku sacího ventilu 
dv1 [m] průměr dosedací plochy výfukového ventilu 
dv2 [m] průměr dosedací plochy sacího ventilu 
F [N] síla pružiny 
f [Hz] vlastní frekvence 
Fa(v) [N] okamžitá velikost setrvačné síly redukovaná do osy ventilu 
FN [N] síla, kterou působí vačka na zdvihátko 
Fp [N] okamžitá síla vyvolaná stlačením ventilové pružiny 
Fred [N] redukovaná síla na ventil 
Fs [N] velikost síly od tlaku plynů působící na sací ventil 
Fv [N] velikost síly od tlaku plynů působící na výfukový ventil 
Fξ [N] síla vyvolaná dynamickým účinkem proudících plynů 
G [MPa] modul pružnosti ve smyku 
h0 [mm] okamžitý zdvih ventilu 
H0 [mm] stlačení ventilové pružiny pro vyvození montážního předpětí 
h1 [mm] okamžitý zdvih zdvihátka 
H1 [mm] stlačení pružiny zdvihátka pro vyvození montážního předpětí 
h10 [mm] stlačení ventilové pružiny pro vyvození montážního předpětí 
hNo [mm] zdvih 
i [-] poměr vinutí 
J kg.m2 moment setrvačnosti vahadla k jeho ose 
k [-] korekční součinitel pro zvýšené napětí na vnitřním průměru 
závitu pružiny v důsledku zakřivení drátu 
mp [g] hmotnost pružiny 
mt [g] hmotnost zdvihací tyčky 
mtz [g] hmotnost talířku pružiny se zámky 
mv [g] hmotnost ventilu 
mz [g] hmotnost zdvihátka 
n [-] počet činných závitů 
nc [-] celkový počet závitů 
pd [Pa] plnící tlak dmychadla 
ps [Pa] minimální tlak ve válci při sacím zdvihu 
pv [Pa] tlak plynů ve výfukovém kanálu 
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pvz [Pa] minimální tlak ve válci při výfukovém zdvihu 
R [mm] poloměr základní kružnice 
R0 [mm] poloměr oblouku můstku 
RFl [mm] poloměr oblouku boku vačky 
RSp [mm] poloměr oblouku vrcholu vačky 
v0 [m.s-1] okamžitá rychlost ventilu 
v1 [m.s-1] okamžitá rychlost zdvihátka 
vIII [m.s-1] rychlost proudění v sedle ventilu 
ξ [-] součinitel charakterizující odpor ventilu proti průtoku plynu 
ρ [kg.m-3] hustota 
ρs [kg.m-3] měrná hmotnost proudícího média 
τ [MPa] smykové napětí v krutu 
ω [rad.s-1] okamžitá úhlová rychlost vahadla 
   
 
